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Abstract:

The paper herein aims to present a calculation method of critical and maximum
frequencies of intake and exhaust valves of internal combustion engines. There is
presented the mathematical and dynamic model to study the longitudinal vibrations of
springs with coils’ angle of inclinations of reduced values. There is determined the
differential equation of springs’ longitudinal vibrations on the basis of which there is
established the critical frequency of intake and exhaust valves. A numerical application for
two Diesel engines is also brought forward.

1. Consideratii teoretice

Buna functionare a motoarelor cu ardere interna, depinde in mare masura de sistemul de
distributie, acesta constituind un system de mase in miscare. Arcurile elicoidale de
compresiune sunt elementele elastice care asigura inchiderea si deschiderea periodica a
orificiilor de admisie si evacuare prin intermediul supapelor. Ele executa o miscare
oscilatorie. Studiul miscarii oscilatorii al acestor elemente au 0 mare importanta pentru
proiectarea si alegerea corecta a maselor in miscare. Arcurile au rolul de a mentine
supapa pe scaun si de a prelua eventualele forte de inertie care ar putea perturba legatura
intre cama si supapa. In general, se prevad doua arcuri la 0 supapa, montate unul in
interiorul celuilalt, cu infasurarea opusa pentru a evita intrepatrunderea spirelor. Arcurile
se reayema cu un capat pe chiulasa 1, iar la celalalt capat pe discul 2 al supapei.(v. fig.1).
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Fig.1 Model de calcul
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Problema oscilatiilor arcuklui elicoidaleste foarte complicata si inca nu sa gasit solutia
exacta. Pentru majoritatea arcurilor cu unghi mic de infasurare se poate obtine o solutie
aproximativa inlocuind arcul cu o grinda dreapta echivalenta, in urmatoarele ipoteze:

a) unghiul de inclinare al spirelor este mic;

b) efoprturile Tn sectiunea spirei arcului se reduce la o singura forta, proportionala cu
deformatia arcului;

Cc) masa si rigiditatea grinzii echivalente sunt egale cu valorile corespunzatoare arcului
(EA = KI).

In figura 1 s-a reprezentat modelul de calcul: grinda dreapta echivalenta, incastrata la un
capat si libera la celalalt. Cu ajutorul a doua sectiuni | si Il s-a detasat un element dx din
grinda echivalenta. Considerand deplasarea longitudinala u, a sectiunii transversale I, in

timpul vibratiei, sectiunea Il se va deplasa cu distanta (u +%dx).
X
Tu
Lungirea specifica a elementului dx este: e = 0
X
. _ ‘ITU
Forta axiala este: N =exEA= ‘ﬂ_
X

Determinarea ecuatiei diferentiale a vibratiilor longitudinale ale arcului, se obtine din
ecuatia de echilibru dinamic al elementului detasat

-N+N+1lT—Nd-d jﬁ‘j-o (1)

m . , :
unde : d, :l—adx, ma fiind masa celor doua arcuri concentrice.

2
N m

Din (1) rezulta =0 2
(1) 1A 2)
N 2
Pe de alta parte : N_1 lZJ XK
ix 9x
Ecuatia diferentiala a vibratiilor longitudinale ale arcului este:
2 2
u m u
e =0 ®
ixs ki< qt
unde: |, este lungimea arcului; m, —masa celor doua arcuri;
K — constanta echivalenta a arcurilor concentrice; u — deplasarea

longitudinala a sectiunii transversale.

Pentru ecuatia (3) se cauta solutii de forma: u = X(x) si u(pt+j ), unde X(x) este functie
numai de abscisa x, ea determinand forma vibratiilor arcului. Tnlociund solutia n
ecuatia diferentiala (3) si simplificAnd cu sin(pt+j ), se obtine pentru functia X(x),
ecuatia diferentiala (4):

2
T X — X =0, 4)
x> a
unde s-a notat cu — =
a
X :Bsin£x+Ccos£x, (5)
a a

Constantele B si C se determina din conditiile de fixare a capetelor barei echivelente,
respectiv, arcului.
Pentru x=0, u=0, X(X) =0, deciC=0.
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Pentru x =1, forta axiala N trebuie sa fie egala cu forta de inertie a masei
suspendate (formata din masa supapei 6 masa talerului 2 si masa semiconurilor 3)
U0

adica: N =m, g? (6)

Tnlocuind in relatia (6), derivatele:

aéIuo —chospl (7)
o a

=2l ug _ 2. P

gﬂt—zaﬂ—Bp Snal’ (8)

Inlocuind (7) si (8) Tn (6) obtinem relatia (9) cu ajutorul careia se determina valoarea
pulsatiei critice:

m, _pl. pl

—~ ==t _—, 9

el 9)

S
in figura 2 s-a trasat curba y = X tgx, ce reprezinta ecuatia (9). Pe ordonata s-a luat
raportul maselor (sau greutatilor), arcurilor si masei suspendate, iar pe abscisa raportul
pl/a.
Cu ajutorul curbei din fig.2 se piate determina raportul pl/a, pentru supapele de admisie
si cekle de evacuare, ale diferitelor motoare, cunoscand raportul greutatilor arcurilor si
al supapelor (inclusiv talerul si semiconurile).
Pulsatia si frecventa critica sunt date de relatiile:

xa k X |k
= = - =— [— 10

| m, 2p
unde x — este valoarea critica pe abscisa, corespunzatoare raportului ma/ mg,
k — constanta echivalenta a arcurilor ; m, - masa arcurilor.
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Fig.2 Curba y = x tgx

2. Aplicatie numerica
Se vor determina frecventele critice si frecventele maxime pentru supapele motoarelor
Diesel tip 797-05 si D2156 HMN.

169



ANNALS of the ORADEA UNIVERSITY.

Fascicle of Management and Technological Engineering

a) Pentru motorul tip 797-05, diesel de 136 CP avem:
Nmax=300rot/min, Ga=1N; k=4 10* N/m; (Ga/Gs)=0,53
Corespunzator raportului dintre greutatea arcurilor si a supapelor din diagrama
reprezentata in fig.2 rezulta x = 0,68, valoare care inlocuita in relatia (10) determina
frecventa critica a supapelor:

r =008 |K _eahp
2 |G

a

Arcurile supapelor de evacuare au aceeasi constanta echivalenta k, aceeasi greutate G,,
dar difera raportul (G4/Gs) = 0,61 pe baza caruia se determina frecventa critica fc = 72 Hz.
Cunoscand turatia maxima a motorului, se determina frecventa maxima a supapelor de
admisie si evacuare:

f =1 =5
2:60

b) pentru motorul tip D 2156 HMN, Diesel de 215 CP avem:
Nmax = 2200 rot/min. G, = 1,5N; K = 3,5 10* N/m; G,/ Gs
Pentru supapele de admisie, raportul maselor arcurilor de admisie si supapelor de 0,46 din
fig.2 se determina x= 0,63. corespunzator acestei valori se determina frecventa critica si
frecventa maxima a supapelor:

(=203 1K gomz r, = =184m;
P |G, 2.60

Pentru supapele de evacuare difera raportul maselor arcurilor si supapelor, care este in
acest caz de 0,51, iar x= 0,67, fiind luat din diagrama. Pentru aceste supape de evacuare
rezulta:
f. =51Hz foe =18,4Hz
3. Concluzii
a) comparand frecventele maxime cu frecventele critice se constata ca frecventele
critice sunt de 2,5 ori mai mari decéat frecventele maxime. Deci chiar daca turatia
motorului creste peste valoarea turatiei nominale functionarea normala a supapelor
nu este pusa in pericol, din acest punct de vedere.
b) Pentru acelasi motor, se constata ca, supapele de admisie au frecventele critice
mai mici deoarece greutatea lor este mai mare.
c) Pentru motoare diferite, cel cu puterea mai mare, valorile frecventelor critice sunt
mai scazute.
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